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Выводы. В современных условиях возникла необходимость изменить 
метод проектирования зубчатых передач для высоконагруженных авиацион-
ных редукторов, центральных приводов и коробок двигательных и самолет-
ных агрегатов. 
Новым методом проектирования стал программный комплекс ASGears, в 
основе которого лежит математическая модель нового типа. Результатом про-
веденных работ, стало обеспечение возможности расчета новой геометрии и 
новых параметров зубчатых колес, применение которых обеспечило впервые 
в истории авиации внедрение в производство нового ТВД без дорогостоящей 
доводки параметров зубчатых колес редуктора. Данный метод применим ко 
всем авиационным и общепромышленным зубчатым передачам. 
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ВЛИЯНИЕ ДИНАМИЧЕСКИХ ПРОЦЕССОВ В ПРЯМОЗУБЫХ 
ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧАХ НА КОЭФФИЦИЕНТ ПЕРЕКРЫТИЯ 
 
Запропоновано розрахунок коефіцієнта перекриття прямозубої циліндричної зубчастої передачі, що 
враховує вплив динамічних процесів, демпфірування, похибок кроків зачеплення. Порівняння розра-
хункових і експериментальних значень коефіцієнтів перекриття показало цілком задовільний їх збіг. 
 
Calculation of a contact ratio of the spur gearing, considering influence of dynamic processes, damping, 
base errors is proposed. Comparison of calculated and experimental values of contact ratio has displayed 
their quite satisfactory coincidence. 
 
Введение. В настоящее время практически во всех стандартах и научной 
литературе, например [1-5] и др., коэффициент перекрытия зубчатых передач на-
ходится теоретическим путём из геометрических соображений для идеально из-
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готовленных зубчатых колёс. В расчётах зубьев на контактную и изгибную проч-
ность, определении резонансных режимов вращения зубчатых колёс использует-
ся именно такое значение коэффициента перекрытия. Проведенные эксперимен-
тальные исследования на прямозубых цилиндрических колёсах [6-9] показали, 
что деформации сопряжённых зубьев, возникающие при нагружении передач, 
погрешности изготовления и монтажа зубчатых колёс приводят к возникновению 
значительных внутренних динамических нагрузок в передачах и к существенно-
му изменению величины коэффициента перекрытия. Кроме того, установлено, 
что динамические процессы в зубчатых зацеплениях также оказывают опреде-
лённое влияние на этот параметр за счет изменения соотношения периодов одно-
парного и двухпарного контакта за время зацепления зуба (рисунок 1).  
Целью данной работы является разработка динамической модели зубча-
того сопряжения прямозубых цилиндрических передач для оценки влияния 
погрешностей шагов зубьев, нагрузки, действующей в зацеплении, кинемати-
ческих параметров и демпфирования на динамические нагрузки в зацеплении 
и реальное значение коэффициента перекрытия. 
 
Динамическая модель зубчатой передачи. Существуют два подхода в 
исследовании динамических процессов в зубчатых передачах, получивших 
название вибрационной и ударной теорий динамики зубчатых передач. В со-
ответствии с вибрационной теорией, динамические нагрузки возникают 
вследствие кинематических погрешностей и изменения жесткости зубьев 
[10], а по ударной теории они являются следствием удара зубьев в моменты 
пересопряжения [11]. 
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Рисунок 1 – Осциллограммы усилий действующих в зубчатом зацеплении: 
а – частота вращения 100 мин-1, нагружающий момент – 20Н·м; 
б – частота вращения 1000 мин-1, нагружающий момент – 200Н·м; 
в – частота вращения 1000 мин-1, нагружающий момент – 300Н·м 
 
Следует отметить, что значительное число опубликованных работ разви-
вает первый подход. В этом случае учитывается переменная жесткость зубь-
ев, кинематическая погрешность, погрешность профиля и др. Однако такие 
вопросы как влияние изгиба валов передачи и упруго присоединенных к ко-
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лесам масс, передача нагрузки с одной пары зубьев на другую, вход и выход 
зубьев из зацепления проще и нагляднее изучаются с помощью второго под-
хода. С помощью теории удара достаточно просто можно также оценить ди-
намическую составляющую нагрузки, действующую в зубчатом зацеплении. 
В данной работе решение поставленной задачи строится на основе соче-
тания указанных методов, а исследование динамических нагрузок в зубчатых 
передачах ограничивается рассмотрением наиболее характерных для передач 
общемашиностроительного применения (7…9 степень точности) случаев 
кромочного удара, при котором шаг ведущего колеса меньше основного шага 
ведомого зубчатого колеса. При этом удар имеет место при входе новой пары 
в зацепление. Зубья начинают контактировать не в теоретической точке нача-
ла линии зацепления, а несколько раньше. То же самое произойдет и с абсо-
лютно точными колесами, но подверженными деформации. В этом случае 
деформация предыдущей пары зубьев проявляется аналогично ошибке ос-
новного шага, приводящей к кромочному удару. 
Эквивалентная динамическая схема, имитирующая работу зубчатых колес 
при кромочном ударе в момент перехода нагрузки с одной пары зубьев на две, 
представлена на рисунке 2 [12]. В этой схеме массы зубчатых колёс, приведен-
ные к основным окружностям, представлены в виде приведенной массы прμ , а 
две пары сопряжённых зубьев заменены пружинами, имеющими жёсткости 
кс CиC . При этом жесткость Сс принадлежит находящейся в зацеплении впе-
реди идущей паре зубьев 1-1’, а жесткость Ск – вступающей с кромочным уда-
ром в зацепление паре зубьев 2-2’.  
 
   
а                                                                       б 
Рисунок 2 − Эквивалентная динамическая схема зубчатой пары: 
а – схема зацепления; б – динамическая схема  
 
Построим прямоугольную систему координат. Ось времени t направлена 
вправо, ось смещения приведенной массы прμ  – Х вверх. В процессе пересопря-
жения зубьев приведенная масса перемещается только вертикально вдоль оси Х, 
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а вдоль оси времени t перемещается основание, на которое опираются пружины, 
определяющие жесткости зубьев.  Значение времени t=0 соответствует выходу 
передней пары зубьев с кромочной жёсткостью кC  на теоретическую точку на-
чала линии зацепления, смещение центра тяжести приведенной массы х=0 – мо-
менту времени 2tt −=  входа рассматриваемой пары зубьев в зацепление. 
При выбранном направлении координат x, t дифференциальнoe уравне-
ние, описывающее вынужденные колебания зубчатых колёс, имеет следую-
щий вид 
        nPxtCxkx =++ )(зпр &&&μ ,                                         (1) 
 
где Pn − окружная сила, действующая на окружном цилиндре шестерни; )(tС  
− переменная жёсткость зубчатого зацепления; )(ωзk  − коэффициент демп-
фирования в зубчатом зацеплении. 
 
Процесс пересопряжения зубьев при кромочном взаимодейстии. В 
зависимости от соотношения величин: 0Δ  − разности основных шагов вхо-
дящих в зацепление сопрягаемых зубьев (определяемые погрешностью изго-
товления) и сδ  − деформации пары зубьев, находящейся в зацеплении до мо-
мента кромочного удара, имеют место два случая кромочного удара. В пер-
вом случае при 0Δ > сδ  пара зубьев сС  полностью разгружается до выхода 
зубьев с линии зацепления. Вся нагрузка при этом начинает передаваться од-
ной парой зубьев кС . Во втором случае при 0Δ < сδ  контакт пары зубьев сС  
на линии зацепления не нарушается. 
При исследовании влияния погрешностей изготовления, действующих в 
моменты пересопряжения зубьев, на динамические нагрузки и реальный ко-
эффициент перекрытия прямозубых цилиндрических зубчатых передач, 
функция относительного перемещения зубчатых колёс S в случае контакта 
вне линии зацепления может быть принята параболической. Данная функция, 
зависящая от геометрических параметров зубчатых колёс и окружной скоро-
сти, является также функцией приложения нагрузки, стремящейся вывести 
колёса из статического равновесия. Эта нагрузка пропорциональна увеличе-
нию деформации пары зубьев, входящей в зацепление, при кромочном ударе.  
В работе [8] функция изменения S в зависимости от времени t представ-
ляется в виде 
ptS 2/2= .                                                    (2) 
 
Параметр p определяется из соотношения 
 
αcos
2
2
1 2
m
NV
p
= ,                                                  (3) 
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где V – окружная скорость; m – модуль зубчатого колеса; α  − угол зацепления. 
Параметр N определяется числом зубьев ведущего и ведомого колёс. 
График зависимости функции N от чисел зубьев ведущего и ведомого зубча-
тых колёс представлении на рисунке 3. 
Если разность основных шагов сопрягаемых зубьев 0Δ  больше дефор-
мации сδ  пары зубьев, находящейся в зацеплении до момента кромочного 
удара, весь процесс перехода нагрузки с пары зубьев сС  на пару кС  можно 
разделить на четыре периода. 
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Рисунок 3 – Зависимость функции N от числа зубьев ведущего и ведомого зубчатых колёс [8] 
 
В первый период зацепления вся нагрузка nP  передается парой зубьев cC   
 
ncc PC =δ .                                                (4) 
 
Колебаниями, вызванные предыдущей пары зубьев, пренебрегаем. 
В течение второго периода, начиная с момента времени 2tt −=  (рису-
нок 2) в зацепление вступает пара зубьев кС , начиная деформироваться и 
воспринимая все большую и большую нагрузку, разгружая при этом пару 
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зубьев сС . Удельная масса прμ  смещается при этом на величину х. Функция 
сжатия S пары зубьев кС  представляется в виде 
 
p
tS c 2
2
0 −+= δΔ .                                               (5) 
 
Значение времени 2tt −=  находится из (5) при условии, что 0=S   
 
)(2 02 cpt δΔ += .                                              (6) 
            
Процесс перераспределения нагрузки с одной пары ( сС ) на две ( сС и 
кС ) может быть описан следующим уравнением 
 
)
2
(2
2
0
2
0
2
0 p
t
C
Cxxhx cк −+=++ δΔωω&&& ,                              (7) 
 
где пр2/ μзkh =  − коэффициент затухания; пр0 / μω С= − собственная час-
тота незатухающих колебаний зубчатой пары; кс ССС += − суммарная жёст-
кость двух пар зубьев. 
Пружина кС  будет сжиматься по закону S до момента времени 1tt −= , 
соответствующего выходу пружины сС из зацепления. При этом масса прμ  
переместится вверх по оси Х на величину х. Когда сила, воспринимаемая 
пружиной кC , достигнет величины )( xSCк − , воспринимаемой пружиной 
cC  и равной ccC δ , последняя выйдет из зацепления. Чтобы пара сС  вышла 
из зацепления, необходимо, чтобы масса прμ  поднялась на величину сжатия 
этой пружины, т.е. на величину cx δ= . Тогда cccк CSC δδ =− )( , откуда 
cc CCS ⋅= δ . Следовательно, для того, чтобы пара зубьев сС  вышла из заце-
пления, пружина кС , начиная с момента 2t  должна пройти путь cc CCS ⋅= δ . 
В промежутке от – 2t  до – 1t  перемещения массы описываются следую-
щим уравнением 
                             
xkxPxSCxC зпрnкcc &&& ++=−+− μδ )()( .                            (8) 
 
Постоянные интегрирования этого уравнения при начальных условиях: 
t=–t2, смещение х и скорость x&  массы прμ  равны нулю. Учитывая, что при 
малом затухании ( 0ω<<h ) собственная частота затухающих колебаний 
22
0* h−= ωω  практически совпадает с собственной частотой незатухающих 
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колебаний 0ω  ( 0* ωω ≈ ), решение уравнения (8) в первом приближении с 
учётом начальных условий можно представить в виде: 
 
)1
2
()cossin( 2
0
2
0*2*1
)(
1
2
ωδΔωω pp
t
C
CtDtDex cк
tth +−+++= − ,          (9) 
 
где постоянные интегрирования D1, D2 определяются из выражений 
 
]cossin[ 2*2*2*2
0
1 tttpC
СD к ωωωω +−= ; ]coscos[ 2*2*2*202
ttt
pC
СD к ωωωω −−= . (10) 
 
Скорость перемещения массы прμ  в первом приближении определяется 
выражением 
p
t
C
CtDtDex кtth −−= − )sincos( *2*1*)( 2 ωωω& .                       (11) 
 
Момент времени t1 полного выхода пары зубьев Cc  из зацепления нахо-
дится из трансцендентного уравнения 
 
сc
кtth
pp
t
C
CtDtDe δωδΔωω =+−+++
− )1
2
()cossin( 2
0
2
1
01*21*1
)( 12 .      (12) 
 
Третий период начинается с момента времени t=–t1. Вся нагрузка при 
этом передаётся одной парой Ск. Для этого периода зацепления движение 
массы прμ  описывается уравнением 
 
xkxPxSC зnк &&& ++=− пр)( μ ,                                     (13) 
или 
пр
2
0
22 )
2
(2 μδωω
n
cкк
P
p
txxhx −−+Δ=++ &&& ,                        (14) 
 
где пр/ μω кк С=  − собственная частота незатухающих колебаний зубчатой 
пары с однопарным зацеплением. 
Общим решением этого уравнения в первом приближении будет 
 
,
2
)1()cossin(
2
20*2*1
)(
2
1
p
t
p
tАtAеx
к
кскк
tth −+−+++= − ωδδΔωω       (15) 
 
где 
к
n
к С
Р=δ , 22* hкк −= ωω . 
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Скорость перемещения приведенной массы находится из выражения 
 
.)sinсоs( *2*1*
)(
2
1
p
ttАtAеx ккк
tth −+= − ωωω&                        (16) 
 
Произвольные постоянные А1 и А2 этого уравнения определяются из ус-
ловия, что при 1tt −=  равны между собой перемещения и скорости: х1=х2, 
21 xx && = . Откуда следует, что  
 
1*
1
11
*
1*111 cos))((
1sin))(( t
p
ttxtAtxА к
к
к ωωω ++−= & ;                  (17) 
1*
1
11
*
1*112 sin))((
1cos))(( t
p
ttxtAtxА к
к
к ωωω +−−= & ,                 (18) 
где 
p
t
p
A
к
кс 2
)1(
2
1
20 −+−+= ωδδΔ .                                  (19) 
 
Четвертый период зацепления, когда пара зубьев кС  вышла на линию 
зацепления, описывается следующим уравнением, справедливым при t >0 
 
пр
0
22 )( μδωω
n
cккз
Pxxkx −+Δ=++ &&& .                              (20) 
 
Общим решением этого уравнения в первом приближении будет 
 
)()cossin( 0*2*1
)( 1
кскк
tth tBtBex δδΔωω −+++= − .                 (21) 
 
Скорость перемещения массы находится из выражения 
 
)sinсоs( *2*1*
)( 1 tBtBex ккк
tth ωωω −= −& .                           (22) 
 
Произвольные постоянные В1 и В2 этого уравнения определяем из усло-
вия равенства смещений и скоростей, определенных по уравнениям (20) и 
(14) в момент 0=t . После некоторых преобразований получим  
 
11 AB = ;   
к
ht
p
eAB
*
22
1
ω
−
+= .                                     (23) 
 
Следует отметить, что колебательный процесс в зубчатой передаче в те-
чение четвёртого периода может протекать в двух видах. В первом – в про-
цессе участвует только одна пара зубьев кС ,  т.е. имеет место однопарное за-
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цепление. Во втором – при движении приведенной массы вниз ( 0<х& ) при 
величине перемещения сх δ≤  происходит подключение второй пары зубьев 
сС  и начинается процесс двухпарного зацепления. При этом по мере разви-
тия колебаний чередование однопарного и двухпарного зацеплений может 
продолжаться в течение некоторого времени *t . 
Таким образом, при первом виде колебаний двухпарное зацепление пря-
мозубой передачи имеет место в промежутке времени 1tΔ , равном 
 
121 ttt −=Δ .                                                 (24) 
 
При втором виде колебаний этот промежуток времени составляет 2tΔ  
 
*
22 ttt +=Δ .                                                 (25) 
 
Величины 1tΔ  и 2tΔ  определяют реальный коэффициент перекрытия 
зубчатой передачи. Как видно из представленных выше расчётов, они зависят 
от инерционно-жёсткостных параметров передачи, демпфирующих свойств 
зубчатого сопряжения, погрешностей изготовления зубчатых колёс.  
Для решения поставленной в данной работе задачи определения расчет-
ного значения действительного коэффициента перекрытия, достаточно огра-
ничиться проведенным выше исследованием динамики зубчатой пары в рас-
смотренном промежутке времени (до окончательного выхода впереди идущей 
пары (1-1’) из зацепления).  
Анализ зависимости (21) показывает, что колебание приведенной массы 
прμ  при выходе пары зубьев Ск на линию зацепления носит затухающий ха-
рактер. Перемещение массы асимптотически с течением времени стремится к 
величине )( 0 кс δδ −+Δ . Для определения величины максимальной нагруз-
ки maxP , действующей в паре кС , преобразуем выражение (21) к виду: 
 
   )()sin( 0**
)( 1
кск
tth tBex δδΔγω −+++= − ,                         (26) 
 
где 22
2
1* BBB += ; 
1
2arctg
B
B=γ . 
Используя выражение (26), можно получить оценку величины полной 
динамической нагрузки maxP  
 
))(( 0*max кск BCP δδΔ −++= .                                   (27)
                     
 
  
       
Расчётное и экспериментальное определение коэффициента пере-
крытия прямозубой цилиндрической передачи. На зависимость динамиче-
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ской нагрузки в зацеплении зубчатых передач от коэффициента перекрытия 
αε  указывали многие авторы [8, 13-15]. По данным работ [8, 14] реальный 
коэффициент перекрытия почти всегда значительно ниже теоретического 
вследствие погрешностей изготовления и монтажа, и увеличивается под дей-
ствием передаваемых нагрузок.  
Для прямозубых колёс время зt  нахождения зуба в зацеплении связано с 
коэффициентом перекрытия и периодом зубцовой частоты соотношением 
(рисунок 4) 
zз Тt αε= .                  (28) 
 
Тогда, определяя из эксперимен-
та по осциллограмме тензометрирова-
ния нагрузок на зубьях величину зt  по 
методике [6-8] и, зная величину zТ   
 
1
60
nz
Tz = ,                  (29) 
 
можно вычислить реальное значение 
коэффициента перекрытия  
z
з
Т
t=αε .                                                    (30) 
 
Здесь n – частота вращения шестерни, об/мин; z1 – число зубьев шестерни. 
Расчётное значение коэффициента перекрытия, основанное на рассмот-
рении приведенной выше динамической модели, может быть найдено после 
определения времени tΔ  (по формулам(24) или (25)) нахождения зубчатой 
передачи в состоянии двухпарного зацепления. Как видно из рисунка 4, это 
время равно zT)1( −αε . После разделения расчётного значения времени двух-
парного зацепления tΔ  на период зубцовой частоты Tz , вычисляется величи-
на ( 1−рαε ), содержащая уточненный расчётный коэффициент перекрытия 
рαε , полученный с учетом динамики зубчатого зацепления. Тогда 
 
z
р
T
tΔεα += 1 .                                                 (31) 
 
Следует отметить, что при рассмотрении кромочного удара в расчётные 
зависимости вводились значения жёсткостей кромочного зацепления Cк и 
срединного зацепления Сс. Эти значения могут быть использованы при вели-
Рисунок 4 − Изменение парности 
контакта по фазе зацепления 
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чине коэффициента перекрытия, близкой к единице, т.е. при времени двух-
парного зацепления, равного 1tΔ  (24). При движении зубьев вдоль линии за-
цепления их жёсткость непрерывно изменятся. Поэтому при расчёте коэффи-
циента перекрытия, соответствующего времени двухпарного зацепления 2tΔ  
(25), в первом приближении принимается, что значения жёсткости зубьев по 
фазам зацепления (однопарном и двухпарном) являются постоянными вели-
чинами, равными их средним значениям на каждой фазе. Для прямозубых ци-
линдрических зубчатых передач средняя величина суммарной жёсткости 
зубьев равна [5]: 
при однопарном зацеплении 
 
wb
E
С ])11(6,16,0[
2,11
2
1
αε−+= ;                                  (31) 
 
при двухпарном зацеплении  
 
wb
E
С ⎪⎭
⎪⎬⎫⎪⎩
⎪⎨⎧ −+−= ])11(3
11[4,01
2,11
2 2
22 αα εε
,                           (32)  
 
где wb  − рабочая ширина венца зубчатой передачи; Е – модуль упругости ма-
териала зубчатых колёс. 
Экспериментальные исследования коэффициента перекрытия проводи-
лись на серийных образцах прямозубых эвольвентных зубчатых колёс с пере-
даточным числом равным единице, используемых в машиностроении, на 
универсальном испытательном стенде с разомкнутым силовым контуром [7].  
Отклонения геометрических параметров (радиальное, торцовое биения, 
погрешность шага, погрешность направления зуба и т.д.) соответствовали ве-
личинам погрешностей, допускаемых ГОСТ 1643-81 для зубчатых колёс 7-ой 
степени точности. Остальные параметры зубчатых колес: число зубьев  
z1=z2=40; модуль 3103 −⋅=m м; угол зацепления α=20°; рабочая ширина венца 
зубчатой передачи 03,021 == ww bb м; коэффициент смещения исходного кон-
тура 021 == xx ; марка стали шестерни и колеса – 40Х; твердость поверхно-
сти зуба шестерни и колеса (средняя) – 50НRC (закалка ТВЧ); твердость 
сердцевины зуба шестерни и колеса (средняя) – 30НRC; теоретический коэф-
фициент перекрытия 72,1T =αε . 
Экспериментальные значения коэффициента перекрытия αε , найденные 
для испытуемой пары зубчатых колёс по изложенной в работе [8] методике, 
при различных значениях скорости вращения и нагрузки nP , приходящейся 
на единицу длины зуба, приведены в таблице 1.  
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Таблица 1 – Экспериментальные значения αε  при различных значениях 
скорости вращения и нагрузки nP  
Нагрузка nP , приходящаяся на 
единицу длины зуба, кН/м 
Окружная 
скорость шес-
терни V, м/сек
Частота вра-
щения шес-
терни n, мин-1 15 55 110 165 
3,14 500 1,239 1,270 1,331 1,380 
6,28 1000 1,240 1,228 1,277 1,256 
9,42 1500 1,117 1,200 1,238 1,294 
 
Расчёт коэффициента перекрытия рассматриваемой прямозубой 
зубчатой передачи. При расчёте коэффициента перекрытия зубчатой переда-
чи используем следующие значения параметров: кН/м,165,110,55=nP ; 
кг756,0пр =μ ; МПа62,1=сС ; МПа23,1=KС ; С1=1,42MПа; V=6,28м/с; E=2,16⋅105MПа.  
Погрешность шагов зацепления тензометрируемой зубчатой пары рав-
нялась 17⋅10-6 м. В расчётные зависимости с учётом компенсационной вели-
чины 5⋅10-6 м, отражающей влияние масляного слоя, вводилось значение 
Δ0=12⋅10-6 м. Деформация передней пары зубьев δс=7,67⋅10-6 м. 
Собственная частота незатухающих колебаний зубчатой пары 
ω0=3,36⋅104 с-1, собственная частота затухающих колебаний ω*=3,35⋅104 с-1.  
Коэффициент затухания h для рассматриваемой зубчатой передачи вы-
числяется по формуле [7]  
02 ωα fh = =1,68⋅103с-1,                                          (35) 
 
где 1,0=fα  − коэффициент затухания для исследуемой зубчатой передачи, 
определённый экспериментально [8]. 
Коэффициент N (рисунок 2) N=0,02. 
Значение параметра р определяем по формуле (3): p=8,94⋅10-4 с2/м.  
Время нахождения зубчатой пары на нерасчётном участке зацепления 
зубьев  (6): t2=–1,83⋅10-4 c.  
Постоянные интегрирования D1, D2 рассчитываются из выражений (10): 
D1=–2,66⋅10-6 м, D2=–3,98⋅10-6 м. 
Произвольные постоянные А1 и А2 (17, 18): А1=4,04⋅10-7 м, А2=1,1⋅10-6 м.  
Момент времени выхода пары зубьев Cc  из зацепления (12): t1=–0,91⋅10-4 с. 
Время двухпарного зацепления в течение  четвёртого периода t*=1,65⋅10-4 с. 
График изменения во времени функции перемещения приведенной мас-
сы x в течение второго, третьего и четвёртого периодов при Pn=110кН/м пока-
зан на рисунке 5.  
Время двухпарного зацепления (25) Δt2=3,48⋅10-4 с. Период зубцовой 
частоты (29) Tz=1,5⋅10-3 c. Расчётное значение коэффициента перекрытия (30) 
εαр=1,232. 
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Рисунок 5 – График функции перемещения приведенной массы при Pn=110кН/м 
 
Расчётные значения коэффициента перекрытия εαр, найденные для рас-
сматриваемой пары зубчатых колёс при различных значениях нагрузки nP , 
приходящейся на единицу длины зуба, приведены в таблице 2.  
 
Таблица 2 – Расчётные значения εαр при различных значениях 
скорости вращения и нагрузки Pn 
Нагрузка Pn, приходящаяся на единицу длины зуба, кН/м Окружная скорость 
шестерни V, м/сек 15 55 110 165 
6,28 1,008 1,08 1,232 1,412 
 
На рисунке 6 представлены графики изменения расчётных и экспери-
ментально найденных с учетом динамических процессов в зацеплении коэф-
фициентов перекрытия в зависимости от окружной силы. Как видно из ри-
сунка 5 совпадение значений вполне удовлетворительное. 
 
Заключение. 
1. Действительное значение коэффициента торцового перекрытия εα в 
зацеплении прямозубых передач, как правило, существенно ниже теоретиче-
ского и определяется сочетаниями погрешностей изготовления и монтажа 
зубчатых колес, деформациями зубьев под нагрузкой, внутренней динамикой 
передачи. 
Предложенные в работах [4, 14, 16] методы оценки коэффициента пере-
крытия прямозубых зубчатых передач, учитывающие влияние податливостей 
зубьев, погрешностей шага, эксцентриситеты колес, перекос осей и др., осно-
ваны на рассмотрении процесса пересопряжения зубьев с геометрической 
точки зрения при статическом действии силы в зацеплении и допусков на 
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геометрические размеры в зависимости от степени точности зубчатых пере-
дач. Такие подходы позволяют оценить влияние на величину коэффициента 
перекрытия деформации зубьев, погрешностей изготовления и монтажа и да-
ют возможность на стадии проектирования уточнять εα.  
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Рисунок 6 – Графики расчётных и экспериментально найденных значений  
коэффициентов перекрытия в зависимости от окружной силы 
 
Однако названные методы не учитывают влияние динамических процес-
сов в передачах, существенно меняющих картину деформированного состоя-
ния зубчатого зацепления во времени. Рассмотренный в данной работе метод 
расчета учитывает внутреннюю динамику зацепления, обусловленную по-
грешностями изготовления зубчатых колес, деформациями зубьев под на-
грузкой и позволяет рассчитать действительную величину коэффициента 
торцового перекрытия. 
2. В зависимости от инерционно-жёсткостных параметров, величины 
демпфирования в зубчатом сопряжения, соотношения величин погрешностей 
шагов зацепления 0Δ  и деформации впереди идущей пары зубьев сδ , могут 
иметь место два случая протекания динамических процессов в зубчатом заце-
плении. В первом – процесс двухпарного зацепления заканчивается во время  
нахождения точки контакта рассматриваемой пары зубьев на нерасчетном 
участке линии зацепления t=–t1, во втором – этот процесс заканчивается по-
сле выхода зубьев на теоретическую линию зацепления в момент времени 
*tt = . Время 2t  нахождения зубьев вне теоретической линии зацепления оп-
ределяется условиями кромочного зацепления.  
3. Анализ экспериментально полученных осциллограмм динамической 
нагруженности зубчатого зацепления демонстрирует качественную картину, 
подтверждающую процесс перераспределения нагрузки между парами зубьев 
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в течение времени пересопряжения.  
4. Расчётное значение коэффициента перекрытия εαр для первого вариан-
та протекания динамических процессов в прямозубой цилиндрической пере-
даче находится по формулам (24), (30) 
 
z
р
T
tt 121
−+=αε . 
 
Для второго варианта развития колебательных процессов по формулам (25), (30)  
 
z
р
T
tt *21
++=αε . 
 
5. Сравнение расчётных и экспериментальных значений коэффициентов 
перекрытия прямозубой зубчатой передачи показало вполне удовлетвори-
тельное их совпадение. 
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УДК 621.833.6 
 
С.Н. КАВЕЦКИЙ, ассистент каф. ТММ и САПР НТУ "ХПИ", г. Харьков 
 
ПОРЯДОК ПРОВЕДЕНИЯ СИНТЕЗА ПЛАНЕТАРНОГО 
МЕХАНИЗМА AA  С УЧЕТОМ УГЛОВ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 
ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС ПЕРВОЙ И ВТОРОЙ СТУПЕНЕЙ 
 
У статті показана можливість застосування методики синтезу планетарних механізмів зі 
зв’язаними колесами на прикладі механізму AA . Показана можливість виготовлення зубчатих 
коліс які  входять до складу механізму, з використанням стандартного ріжучого інструмента. 
 
In the article realization of method of synthesis of planetary mechanisms is rotined with the constrained 
wheels on the example of mechanism AA . Possibility of making of gear-wheels is rotined entering in 
the complement of mechanism, with the use of standard toolpiece. 
 
Введение. Планетарные механизмы широко применяются при конструи-
ровании различных механических систем. При этом, следует обратить внима-
ние на возможные передаточные отношения, которые можно реализовать при-
меняя ту или иную схему механизма. Широкий диапазон передаточных отно-
шений открывает большие возможности с точки зрения применения планетар-
ного механизма в составе механической системы. При учете углов зацепления 
первой и второй ступеней планетарного механизма можно получить значитель-
но большие пределы возможных передаточных отношений, однако вопрос о 
реализации на практике таких механизмов остается открытым. В статье показа-
на возможность проведения синтеза планетарных механизмов со связанными 
колесами, а также возможность изготовления зубчатых колес стандартным ре-
жущим инструментом. 
 
Основная часть. Как показано в [2, 3], возможность определить числа 
зубьев для планетарных механизмов AA , II , AA  и II  с учетом различных 
углов зацепления для первой и второй ступени, есть. Также в работе [4] при-
ведены области существования для этих механизмов. Однако для полученно-
го в результате синтеза решения необходимо убедиться, что полученные пары 
зубчатых колес можно подобрать коэффициенты смещения, удовлетворяю-
щие соответствующим блокирующим контурам.  
Проведем синтез планетарного механизма AA , с заданным передаточ-
ным отношением, используя методику, изложенную в [2, 3, 4]. А также пока-
жем возможность изготовления полученных пар зубчатых колес с помощью 
инструментальной рейки. 
Генеральные уравнения для синтеза планетарного механизма AA , имеют 
вид: 
